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The Flexibility Estimation of Bearing Reaction for Propulsion
 Shaft System using the Approximated Hull Deflection Curve
Department of Mechanical Engineering
Graduate School, Korea Maritime University
Abstract
Basically, the shaft alignment is performed to reduce the load at the 
end of after stern tube bearing. However, by being what ships are 
being bigger and engine power is being larger, the damage of bearing 
in propulsion shaft system has been increased. For recently built ships, 
the double bottom of machinery room included engine is easy to 
deflect by being been thin by hull optimization, but the diameter of 
propulsion shaft system is opposite because engine power is being 
larger. As a result, damage of intermediate shaft bearing, stern tube 
bearings and main bearings are being increased because propulsion 
shaft is difficult to follow hull deflection.
Generally, there are two methods to investigate the hull deflection, 
one is by finite element analysis and the other is by reverse analysis 
measured data. The method by finite element analysis is intricate to 
solve it because the method needs lots of time and costs for modeling 
and reliability of result has limitation. After solving the bearing 
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reaction force using strain gage, also the hull deflection estimation by 
reverse analysis is too about time and costs. Moreover it is difficult to 
reflect and to guess measured values at design state. Also, these 
methods are hard to apply because hull deflection can be different 
according to variety of loading conditions and sea conditions.
On this study, the approximated hull deflection curve that represent 
deflection trend has been suggested using the data by reverse 
analysis. The shaft alignment flexibility for the hull deflection has been 
suggested the method to estimate using the approximated hull 
deflection curve. The reference of flexibility estimation for calculated 
bearing reaction has been defined by the permitted limit that is 
recommended by engine and bearing makers also bearing reaction by 
hull deflection has been calculated using ANSYS and flexibility of 
shafting system has been estimated. As a rule, 0mm as base line is at 
stern tube bearing when shaft alignment is calculated but it has been 
confirmed that shaft alignment is more flexible when the shafting 
system has the deflection value from after stern tube bearing as 
reference to bottom direction. By applying this result of study, the 
shaft alignment for next ships will be able to estimate how to follow 
the hull deflection and how to be influenced by hull deflection at shaft 
alignment analysis state using the approximated hull deflection curve.
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제 1 장  서   론
1.1 연구의 배경
일반적으로 축계 정렬은 축심을 모두 일직선상에서 있도록 하기 위해 모든 
커플링 플랜지가 평행을 이루고 서로 간에 어긋나지 않도록 배치한다. 그러나 
이런 방법을 선박의 추진축계에 적용하면 프로펠러축이 외팔보로 되므로 각각
의 베어링 하중이 불균일하게 될 수 있어 추진축계 베어링의 이상마멸, 중간
축 베어링의 무부하 상태, 또는 과열, 감속치차 치의 마멸, 파손 등의 문제가 
발생하기도 한다. 이런 문제를 해결하기 위해 1950년대 후반부터 미국 해군 
함정에 대한 축계정렬 연구가 시작되어 점차 일반 선박으로 확대되었으며 
1960년대 후반부터 1970년대 초반에 걸쳐 대형 조선소 및 선급협회 등에서
도 활발히 검토하여 상당한 성과를 얻었다.[1]-[11] 
종래의 축계 정렬에 기인하는 손상은 후부 선미관 베어링의 끝부분에 과다
한 부하가 발생하여 베어링이 마멸되는 경우가 대부분을 차지하고 있었으며 
축계 정렬은 후부 선미관 베어링에 있어 선미쪽 끝부분 하중의 완화를 주된 
목적으로 하여 설계되어 왔다. 후부 선미관 베어링의 부하가 선급협회에서 규
정하는 기준치 이상인 경우 베어링을 경사 보오링 함으로써 후부 선미관 베어
링의 부하가 균등하게 분포되도록 하고 있다. 후부 선미관 베어링의 분포하중
에 관한 연구[12],[13]는 각 선급이나 조선소에서 계속하고 있으며 현재는 선미
관 베어링에 관한 축계 정렬 설계가 어느 정도 확립 되어 큰 문제는 없다. 
그런데 최근에 선박이 대형화되고, 엔진출력이 증가함에 따라 기존의 결과
를 적용한 선박의 추진축계 베어링의 손상이 증가하는 경향이 있다. 축계 정
렬과 관련된 축계의 손상은 불충분한 분석, 선박의 설계 과정에서의 설계 변
경과 축계 정렬 작업을 수행하는 조선소의 실무 경험 부족 및 제대로 정의되
지 않은 분석적인 기준에서 대부분 유래한다. 이를 방지하기 위하여 선급협회
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에서는 선급 규정이외에 축계 정렬에 대한 지침서를 제공하고 있다.[14]-[16] 
또한 축계 정렬시에는 흘수의 변화에 의한 기관실 이중저(double bottom) 
및 메인 엔진 베드의 변형, 온도 변화에 의한 메인 엔진의 열팽창에 의한 변
형, 메인 엔진 베드의 강성 저하, 고출력화에 의한 추진축의 강성 증가 등을 
고려하여야 할 필요가 증가하고 있다. 최근에 건조되는 선박을 보면 메인 엔
진을 포함한 기관실 이중저는 선체 최적화에 의해 두께가 얇아져 변형이 쉬운 
반면, 추진축계는 엔진의 고출력화로 인하여 전달 장치인 축계의 직경이 증가
하여 변형하기 어렵게 되고 있기 때문이다. 따라서 추진축은 선체의 변형과 
메인 엔진의 변형을 추종할 수 없고, 베어링 간격이 좁을 경우 정렬 변화에 
대한 감도가 대단히 높게 되어 중간축 베어링, 선미관 베어링 및 메인 엔진 
베어링에 손상이 발생할 수도 있다.
 이에 대한 대책으로 대형 2행정 디젤엔진의 열팽창을 고려하여 축계 정렬 
해석의 정밀도를 높이기 위한 연구가 발표되었고[17], 선체 변형에 관한 연구
도 최근 미국선급협회에서 수행되었다.[18] 일반적으로 선체 변형을 구하는 방
법으로는 크게 유한요소해석과 같은 해석적인 방법과 측정 결과를 역분석하여 
평가하는 방법이 있다. 미국선급협회에서는 해석적인 방법이 많은 시간과 비
용을 필요로 함으로 스트레인 게이지를 이용하여 베어링 반력을 구한 후, 이
를 역분석하여 선체 변형을 유추하는 방법을 발표하였다.[19]-[27] 그러나 이 방
법도 베어링 반력 측정에 많은 시간과 비용이 들며 선박 설계 단계에서는 축
계 정렬 해석에 반영하기가 어렵고 측정된 조건에 대해서만 선체 변형을 유추
할 수 있는 한계가 있다.
선체의 변형은 여러 가지 운항조건 및 바다의 상태에 따라 달라질 수 있으
므로 축계 정렬 해석 시에 선체 변형에 따른 축계 정렬의 유연성을 선박 설계 
단계에서 평가할 수 있으면 좀 더 신뢰성 있는 축계 정렬이 가능할 것으로 생
각된다. 즉 선체 변형이 축계의 베어링 반력에 어떠한 영향을 주고, 축계 정
렬이 어느 정도의 선체 변형까지 추종하는지에 대한 유연성 평가가 가능하면 
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선체 변형에 따른 베어링 반력의 허용 하중의 여유정도를 알 수 있고, 또한 
여러 상황에 유연하게 대응할 수 있는 축계 설계 방안을 제시할 수 있을 것으
로 판단된다.
1.2 연구의 목적
최근에 축계 정렬과 관련된 손상의 사례가 크게 증가하고 있다. 선급협회에서
는 선급 규정 이외에 축계 정렬에 대한 지침서를 제공하고 있다. 축계 정렬 분석
은 정렬 과정의 첫 번째 단계이기 때문에 추진축계와 주 구동장치에 민감한 영향
을 미치지 않고 여유 있는 허용범위를 갖추도록 설계를 하는 것이 중요하다.
선체 변형에 대한 고려는 축계 정렬 과정에서 가장 중요한 과제중의 하나다. 그
러나 선체 변형은 일정한 크기로 정해진 것이 아니고 선박의 해상 운항조건과 여
타 선체 적하 조건의 함수라고 할 수 있다. 따라서 선체 변형의 고려는 신뢰할 수 
있는 축계 정렬 설계를 위해 필요하고 결과적으로 문제 발생이 적은 정렬 작업을 
위해서 중요하게 된다.
선체 변형 자료는 발라스트, 만재 상태 그리고 모든 운항 조건들에 있어 수용 
가능한 베어링 반력을 보장할 수 있는 베어링 옵셋을 결정하기 위하여 설계 단계
에서 분석이 필요하다. 선체 변형은 해석적인 방법이나 측정 데이터를 이용한 역
분석으로 예측할 수 있다. 해석적인 방법은 수행하는데 많은 시간과 비용을 필요
로 하며 유한요소법 등으로 해석하기 위해서는 복잡하고 상세한 모델링이 필요
하다. 특히 선미부분과 기관실, 엔진과 축계에 대한 포괄적인 모델링이 요구된다. 
축계 정렬만을 위하여 유한요소법으로 선체 변형을 해석하는 경우는 드물며 대
부분  기존 설치된 축계 정렬에 관련된 문제가 생길 때 그 문제를 해결하기 위해 
행하고 있다.  미국선급협회에서는 축계 베어링 하중을 측정하고 이를 역분석하
여 선체 변형을 추정하였다. 
본 연구에서는 역분석된 선체 변형 데이터를  이용하여 선체 변형의 정성적 경
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향을 나타낼 수 있는 근사곡선을 구현하고 이를 이용하여 축계 정렬의 유연성 정
도를 평가하는 방법을 제시하고자 한다. 먼저 선체 변형 근사곡선은 역분석된 데
이터를 이용하여 하나의 곡선으로 정의하고 이를 이용하여 여러 선체 변형에 따
르는 추진축계곡선을 유추한다. 그리고 선체 변형에 따른 축계 정렬 해석 결과가 
어느정도 유연성이 있는지에 대한 평가 방법을 제시한다.  유연성 평가의 기준은 
해석된 베어링 반력값이 메인 엔진기술사와 베어링 제작사에서 제공하는 허용값 
범위 내에 있는 조건으로 한다. 축계 정렬 해석은 기존의 프로그램과 ANSYS를 
비교 검증한 후  ANSYS를 이용하여 베어링 반력 해석을 수행한다.
1.3 논문의 내용 및 구성
본 논문은 총 5장으로 1장에서는 연구의 배경, 연구의 목적, 논문의 내용 
및 구성으로 되어있다.
2장은 축계 배치의 이론적 해석 방법에 대해서 설명한다. 이러한 해석에는 
여러 가지가 방법이 있으나 일반적으로 일반재료역학에서 부정정보 문제를 다
루는데 많이 이용되는 3연모멘트정리에 의한 방법, 복잡한 구조물해석에 널리 
이용되는 매트릭스 구조해석법에 의한 방법 및 보의 응력이나 진동해석에 이
용되는 전달매트릭스법에 의하는 방법 등이 널리 이용되고 있다.[28]-[32] 이 장
에서는 본 연구에서 적용한 매트릭스 구조해석법에 대해서 설명한다. 
3장에서는 유한요소 해석 프로그램을 이용하여 베어링 반력을 구하는 방법
을 기술하고 있다. 우선 유한요소 해석의 기본 이론과 해석에서 사용된 보의 
강성 방정식에 대해 기술하며, 축계 정렬 계산에서 크랭크축 부분을 등가환봉
으로 치환하는 간단한 수식을 소개한다. 그리고 축계를 등가환봉으로 치환하
여 실제 선박의 축계에 범용 유한요소 해석 프로그램인 ANSYS를 사용하여 
구한 베어링 반력 값의 결과를 보여준다. 이를 기존의 계산에 사용되는 프로
그램과 비교 검토하여 그 타당성을 검증한다.
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4장에서는 측정된 데이터를 이용하여 선체 변형 근사곡선을 구하는 방법을 
소개한다. 그 선체 변형 근사곡선을 이용하여 축계 정렬의 해석을 각각의 메
인 엔진과 축계 사양이 다른 실제 선박, 즉 17만 5천톤급 살물선, 32만톤급 
대형 원유 운반선, 15만 9천톤급 원유 운반선, 4만 6천톤급 석유/화학 운반
선, 10만 5천톤급 정유 운반선에 대해 선체 변형에 따른 베어링 반력을 해석
하고 평가한다. 이러한 계산의 결과를 검토하여 축계 정렬 계산 시에 선체 변
형이 미치는 영향을 엔진 메이커에서 제공하는 메인 엔진 베어링 반력 허용치
를 이용하여 각 호선 별로 추진축계의 유연성을 알아본다.
마지막으로 5장에서는 본 연구에서 얻은 결과를 요약하고 향후 연구 방향을 
제시한다. 
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제 2 장 축계 정렬의 이론적 해석 
베어링 반력의 이론적 해석에 이용되는 방법에는 여러 가지가 소개되고 
있으나 본 논문에서는 복잡한 구조 해석에 널리 이용되는 매트릭스 구조해
석법에 의한 방법이 축계 정렬의 비교 검증을 위해 사용되었으며 이에 관하
여 설명하고자 한다.
2.1 기본식의 유도
2.1.1 횡하중과 모멘트하중을 받는 부등 단면보의 절점방정식
최근 프레임이나 연속체의 구조 역학적 해석법으로서 매트릭스법이 많이 이
용되고 있는데 이것의 기초가 되는 것은 강성 매트릭스(stiffness matrix)이
다.
Fig. 2.1(a)와 같은 부등 단면보를 등단면으로 간주할 수 있을 정도까지 미
세한 구간으로 세분하고 각 구간마다 강성매트릭스를 비롯하여 외력의 벡터, 
단면력의 벡터 등을 구하면 절점방정식은 식(2.1)과 같이 나타낼 수 있다.
Fig. 2.1 Nonuniform section beam
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      
     
     
      
      
      
(2.1)
여기서,   …… 은 각 절점에 작용하는 외력, 은 a점에 단위변위
를 일으키기 위하여 a1점에 가하여야할 힘, 은 a1점의 변위, 은 a점에 
단위변위를 일으키기 위하여 b1점에 가하여야할 힘, 은 b1점의 변위이다. 
은 a1단의 고정단 단면력(양단 a, b를 고정하였을 때 작용외력에 의하여 
a, b단에 생기는 단면력)이다. 여타의 식에서도 동일하게 정의된다. Fig. 
2.1(b)를 참조하면 식(2.2)와 같이 된다.
                             (2.2)
  또한, 부재단의 변위는 이것이 연결되는 절점의 변위와 같으므로 식(2.3)과 
같이 된다.
                       (2.3)
여기서 ～ 는 절점에 작용하는 외력, ～ 는 절점의 변위로서 각각 
  와   와 같은 내용의 성분을 갖는 벡터이다. 식(2.1)을 식(2.2)에 대
입하면 다음과 같다.
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   
      
      
   
위의 식  ……을 식(2.3)을 이용하여 ～ 로 치환하면 다음 식







   
     
     































식(2.4)가 Fig. 2.1(a)의 보의 절점방정식이다. 우변의 최초의 벡터는 절점
에 작용하는 외력이고 제2의 벡터는 각 부재의 고정단 단면력을 절점마다 모
운 것으로서 각 부재의 중간에 작용하는 외력을 절점하중으로 변환한 것이다. 
좌변의 계수 행렬은 보 전체의 강성 매트릭스이다. 식(2.1)에 대입하면 각 부
재의 부재단 단면력 ～등을 구할 수 있다.
2.1.2 횡하중과 모멘트하중을 받는 보의 강성매트릭스
부재 AB에 대하여 Fig. 2.2와 같이 좌표계를 정하고 좌표의 방향과 부재에 
작용하는 단면력의 방향을 일치시킨다.
보의 길이를  , 종탄성계수를  , 단면 2차 모멘트를  라 하면 강성매트릭스
는 식(2.5)와 같이 된다. 이러한 관계식은 Castigliano의 정리와 Maxwell-Betti


















   
   
   











Fig. 2.2 Coordinates system of beam element and    
        forces of end-section 
                            


















    
    
… …  … …
   























여기서,     는 각 절점에서의 외력에 의한 횡하중과 모멘트 하



























                                       (2.7)
연속보를 임의의 부재로 n분할하였을 때 각 부재에 대하여 식(2.5)를 구하
고 이들을 합성하여 전체 보에 대한 종합 강성 매트릭스를 구한다. 종합강성
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매트릭스는 식(2.4)의 좌변에 보이는 바와 같이 첫 번째 부재와 두 번째 부재
의 강성매트릭스를 합성하여 구한다. 이때 첫 번째 부재의 Ub는 두 번째 부재
의 Ua와 같으므로 첫 번째 부재의 강성매트릭스의 kbb와 두 번째 부재의 강성
매트릭스의 k aa을 합하면 된다. 이와 같이 순차적으로 종합하면 전체구조물에 
대한 종합강성매트릭스를 구할 수 있다.
2.1.3 횡하중과 모멘트하중을 받는 보의 고정단 단면력





















































                (2.11)
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Fig. 2.3 Beam loaded with horizontal forces and
                moments
2.2 절점방정식의 해법
2.2.1 절점방정식의 해법
횡하중과 모멘트하중을 받는 부등단면보를 n분할하여 앞의 방법으로 절점방
정식을 구하면 차수는 (2n+2)로 된다. 따라서 통상의 박용기관 축계에 있어 
단면의 변화가 있는 곳과 지지점 등에 절점을 설치할 경우 절점방정식에 포함
되는 매트릭스의 차수는 최소한 수 십차로 복합하게 된다. 식(2.4)를 간단하
게 표현하면 식(2.12)와 같다.
                                                    (2.12)
여기에서 를 좌변으로 이항하여 정리하면 식 (2.13)과 같이 된다.
                                                   (2.13)
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여기에서,  의 역 매트릭스는 유연 매트릭스(flexibility matrix)가 되는데 이를 
식(2.12)의 좌측에 곱하면 식(2.14)가 된다.
                                                (2.14)
식(2.14)로부터 각 절점의 변위(상하변위와 각변위)가 구하여진다.
각 지지베어링의 반력은 일반적으로 일종의 외력이므로  항 중에 포함되
며, 따라서 식(2.14)의 결과를 식(2.13)에 대입하면  항, 즉 미지의 지점반
력이 구하여진다.
2.2.2 지점의 처리
Fig. 2.4와 같이 절점 ①에 지점이 있는 경우에는 변위 이 영이고 지점
반력 (아래 방향의 힘을 +로 취하고 있으므로 반력은 -이다.)이 생긴
다. 반력도 작용외력의 일종이므로 하중항  에 포함시켜야 한다. 그러나 계
산 초기에 있어 반력은 미지수이므로 이것을 우변에 그대로 둘 수 없으며 
좌변으로 옮기든가  을 포함하는 방정식을 제거할 필요가 있다. 제거하는 
것이 강성매트릭스가 대칭으로 되어 계산이 편리하게 된다.
행을 제거하는 조작은 강성매트릭스의 제1행의 요소를 영으로 놓으면 된
다(Fig 2.4(b)참조), 또한 변위를 영으로 하는 대신에 강성매트릭스의 제1열
을 영으로 한다.
이상의 결과를 정리하면 지점의 처리는 그 지점과 같은 번호의 강성매트
릭스의 행과 열의 요소를 영으로 놓으면 된다. 이 때 행과 열이 모두 영으
로 된 강성매트릭스는 역매트릭스 계산이 불가능하므로 이것을 축소시켜 역
매트릭스를 계산한 다음 다시 원상태로 확대하면 된다. 그러나 실제 전산프
로그램 작성상에 이 조작은 상당히 번잡하므로 행과 열을 영으로 한 다음 
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대각요소만을 1로 놓아 역매트릭스를 계산하는 것이 편리하다.
지점이 절점⑤와 같이 탄성 지지되는 경우에는 절점의 변위에 비례하는 
반력   (K는 스프링정수)가 생긴다. 이것도 하중항  에 포함시켜야 
하는데 V5을 포함하는 항을 우변에 둘 수 없다. 이것을 좌변으로 옮겨서 강
성매트릭스의 (5.5)요소에  를 합산하면 된다. 이와 같은 방법으로 각 지지
점의 반력을 계산할 수 있다.
   Fig. 2.4 Management processing of supporting points
2.3 반력 영향계수의 계산 
지금 어떤 절점이 주어진 양만큼 이동하였을 경우 다른 절점의 상태치는 
어떻게 변할 것인가 하는 문제를 생각하여 보기로 한다. 가령 축계의 중간
지점이 침하하였을 경우 각 부분의 단면력, 또는 다른 지점의 지지하중변화
를 구하는 문제가 여기에 해당한다. 
Fig. 2.5(a)에 보이는 바와 같이 절점 ③이 만큼 변위한다고 한다. 이 
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변위를 일으키기 위해서는 절점③에 외력 을 작용시킬 필요가 있다. 따라
서 이 경우의 식(2.13)은 Fig 2.5(b)와 같이 된다. 은 기지량, 은 미지
량이다. 기지량은 우변으로 옮기고 미지량을 포함하는 방정식을 제거하면 
Fig. 2.5(c)와 같이 변형된다.
Fig. 2.5  Nodal point displacement
구체적으로 설명하면 식(2.12)의 강성매트릭스의 제3열에 을 곱하여 
우변의 하중항을 만들어서 절점3에 대한 지점의 처리를 행하면 된다. 다만 
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강성매트릭스의 3행과 3열의 요소를 모두 0으로 하면 의 값(이것은 이
다)이 바르게 구하여지지 않는다. 이 모순을 피하기 위하여 Fig. 2.5(c)와 같
이 강성매트릭스의 (3.3)요소를 1, 하중항 벡터의 제 3요소를 으로 하여 
풀거나 강성매트릭스의 (3.3)요소를 0으로 한 채 푼 다음 를 으로 변경
하도록 한다.
이와 같은 방법으로 각 지점이 순차적으로 단위변위 만큼 변화를 일으킬 
경우 각 지점의 지지하중(반력)의 변화가 반력영향계수이다.[32]
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제 3 장 ANSYS를 이용한 베어링 반력 해석
이 장에서는 유한요소법에 의한 축계 베어링 반력 해석 방법에 대해 기술
한다. 유한요소법에 대한 기본적인 이론[33]을 제시하고, 등가축계를 이용하
여 축계의 베어링 반력을 해석하는 방법을 소개한다. 그리고 실선 축계의 
등가축계를 이용하여 조선소나 선급에서 사용하고 있는 프로그램으로 해석
한 결과와 비교하여 ANSYS를 통한 베어링 반력 해석과의 차이를 알아본다. 
그 결과로 본 논문에서 해석에 수행한 ANSYS 프로그램의 타당성을 검증한
다. 
3.1 기본 이론
유한요소해석은 먼저 구조물 내의 무한개의 미지수 점들을 유한개의 이산
화 된 위치들을 절점(node)으로 나타내고, 이들 간에 서로 유기적인 관계를 
맺어주는 요소(element)를 이용하여 전체 구조물이나 실제의 물리적 시스템
을 절점들의 변위를 미지수로 하는 연립방정식을 유도한다. 그리고 이를 계
산하여 각 절점에서의 변위를 구함으로써 구조물 내의 임의의 점에서의 변
위, 응력, 변형률 등의 결과 값을 수치적인 근사화를 통해서 얻어내는 것을 
말한다. 요소라는 것은 도식적으로 Fig. 3.1과 같이 절점과 절점들을 연결하
는 블록의 형태를 가지고 있지만 실제로는 각 절점들 간의 정보를 나타내는 
정보의 집합이라고 할 수 있다. 
유한요소해석의 흐름을 이해하기 위한 기본적인 이론식이 있다. 우선 재질
이 등방성(Isotropic)인 선형탄성 재료에 대하여 응력과 변형률의 관계를 후크
의 법칙(Hook's Law)에 의 하여 다음 식(3.1)~(3.6)과 같이 나타낼 수 있다. 
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Fig. 3.1 Element and node
  

    (3.1)
  

    (3.2)
  











여기서, E는 재료의 탄성계수(Young's modulus), ν는 프와송비(Possion  
ratio)이며, 이 값들은 실험을 통해 얻어진 상수 값이다. 위 식들을 나중에 유
한요소해석에 사용하기 위하여 선형대수(행렬)식으로 표현하면 식(3.7)과 같이 
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이 식에서 와 는 상수이므로 임의 점에서의 변형률을 구하면 그 점에서
의 응력도 쉽게 계산할 수 있음을 알 수 있다. 식(3.8)을 간단히 축약하여 다






는 응력과 변형률 벡터, 는 탄성행렬(Elasticity 
matrix)이다. 
2차원 응력의 상태에서 임의의 점에서의 변형률을 구하면 되는데, 다음의 
식으로 나타낼 수 있고 행렬식으로 표현을 하면 식(3.10)으로 쓸 수 있다. 이 
식에서는 임의 점에서의 변위량을 안다면 그 점에서의 변형률을 구할 수 있다

















































3.2 보의 강성 방정식
이 절에서는 본 논문에서 사용한 단순보 요소에 대한 강성행렬을 설명한다. 
보는 비틈이나 축 방향 효과 보다는 굽힘 효과를 뚜렷하게 보여주는, 횡 하중
을 받는 길고 가는 구조 부재이다. 이 굽힘 변형은 횡 방향 처짐과 회전으로 
나타낸다. 따라서 절점당 자유도는 횡방향 처짐과 회전으로 정의된다.
Fig. 3.2의 보 요소를 보면, 보는 길이가 L이고 축방향 국부좌표 와 횡방
향 국부좌표 가 있다. 횡방향 국부 절점변위는 이고, 회전은 
이다. 또, 
Fig. 3.2에서와 같이 절점하중은 로, 그리고 굽힘 모멘트는 
로 주어져 있
으며, 모든 축 방향 영향을 고려하지 않는다.
모든 절점에서 다음과 같은 부호 규약이 쓰인다.
가. 모멘트는 반 시계방향이 양의 방향이다.
나. 회전은 반 시계방향이 양의 방향이다.
다. 하중은 양의  방향이 양의 방향이다.
라. 변위는 양의  방향이 양의 방향이다.
Fig. 3.3은 단순보 이론에서 쓰이는 양의 전단력  와 굽힘 모멘트 에 대
- 20 -
한 부호규약을 나타내고 있다. 기본적인 선형 탄성보의 거동을 지배하는 미분
방정식은[34] 다음과 같이 유도된다. Fig. 3.4에 나타나 있는 분포하중 (하
중/길이)을 받는 보를 보면, 보의 미소 요소에 대한 힘과 모멘트의 편형으로
부터 다음과 같은 관계식을 얻을 수 있다.
Fig. 3.2 Beam subjected to positive node displacement, 
rotation, load and moment
Fig. 3.3 Relationships between signs of bending moments
and signs of shear force
      


       (3.11)
     


       (3.12)
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Load  in beam Microscopic. beam element
Fig. 3.4 Beam subjected to distribution loads





       (3.13)
여기서 는 Fig. 5.5에 있는 처짐 곡선의 반경이고,  는  방향의 횡방향 
변위 함수이고(Fig. 5.5 (a) 참조),  는 탄성 계수, 그리고 는  축에 대한 
주관성 모멘트이며, 여기서  축은 축과  축에 모두 수직이며, 미소 기울기 

















Radius of curvature in  Part of deflection curve of beam
Fig. 3.5 Deflection curve of beam
에 대해서 식(3.15)를 풀고, 이 결과를 식(3.12)와 식(3.11)에 대입하면 











   (3.16)








이제 다음 단계를 따라서 보 요소에 대한 강성행렬과 방정식을 유도하고 나
서 보에 대한 완전한 해를 구하는 과정을 설명할 것이다.
제 1단계 : 보요소 형태의 선정
각 요소 끔에 절점 번호를 붙이고, 일반적으로 요소 번호를 붙이는 것으로 
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보를 나타낸다(Fig. 3.2 참조).
제 2단계 : 변위 함수의 선택







완전한 3차 변위 함수인 식(3.18)은 모두 4개의 자유도(각 절점에서 하나의 
횡 방향 변위와 하나의 미소 회전)가 있으므로 적합하다. 또한, 이 3차 함수
는 기본적인 보의 미분 방정식을 만족시키기 때문에 타당하게 선택된 것이다.  
그리고 3차 함수는 두 요소들에 의해 공유되는 절점들에서의 변위와 기울기
의 연속 조건을 만족시킨다.



















부터 까지를 절점의 자유도에 관해서 식(3.19)를 풀고 이를 식(3.18)에 



































































여기서, , , ,  를 보 요소에 대한 형상함수라고 부른다. 보 요소에 
대해, 절점 1에서  이 되고, 질점 2에서는  이 된다.  는 
 과 
관계있기 때문에 식(3.24)의 두 번째 식으로부터 절점 1에서  의 
값을 갖는다. 형상함수  와  는 절점 2에 대해 유사한 결과를 갖는다.
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제 3단계 : 변형률-변위와 응력-변형률 관계의 정의






여기서 는 축 방향 변위 함수이다. Fig. 3.6에 나타난 보의 변형된 형상으




(c) Rotation angle of section 'ABCD'






여기서 우리는 기초적인 보 이론으로부터[35] 굽힘 변형 이전에 평면이었던 
보의 단면이(예를 들면, 단면 ) 변형 후에도 평면을 유지하고, 일반적으
로 각 만큼 회전한다는 기본 가정을 생각할 수 있다. 식(3.25)에서 식








기초적인 보 이론으로부터 굽힘 모멘트와 전단력은 횡방향의 변위 함수와 
관계가 있음을 알 수 있다. 우리는 보 요소의 강성행렬을 유도하는 데 이 관











제 4단계 : 요소 강성행렬과 방정식 유도
먼저 직접 평형법을 이용하여 요소의 강성행렬과 방정식을 유도한다. 절점


















































식(3.29)의 두 번째와 세 번째 식의 음의 부호는 Fig. 3.2과 3.3을 비교해서 
보인 것과 같이, 절점 1에서 절점의 양의 모멘트와 보 이론의 양의 모멘트 부
호규약이 반대이고, 절점 2에서의 양의 전단력과 보 이론의 양의 전단력 부호 
규칙이 반대임을 나타낸다. 식(3.29)는 절점의 하중과 변위와의 관계를 나타























   
   
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   
   
   




 는 횡 방향 하중과 굽힘 모멘트를 횡 방향 변위와 회전과의 
관계를 나타내고, 반면에 축 방향의 영향은 무시하고 있음을 나타낸다.
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3.3 크랭크축의 등가환봉 
대부분의 조선소에서 축계 정렬 계산을 수행할 때 등가환봉을 사용하고 있
다. 이러한 등가환봉에 대한 정보는 메인 엔진 제작사에서 제공하고 있다. 본 
절에서는 축계 정렬 계산에 사용하는 등가환봉을 구하는 법에 대해 간단히 설
명한다. 
재료역학적 방법에 의해 크랭크축에 대한 등가환봉의 직경을 산출하는 간이
식을 다음에 보인다. 이것을 Fig. 3.2에 보이는 것처럼 단일 크랭크스로우를 
mnpp'n'm'라 가정하고, 축의 자유단 m' 점에 하중 W를 주고, 이 m' 점에 있
어서의 변위가 크랭크축과 환봉이 같게 되도록 환봉의 직경을 도출한다. 여기
서 크랭크축의 핀․저널․암의 굽힘, 전단, 비틀림을 고려하였다. 



































































식(3.11)의 각 항은 식(3.12)로 정의된다. 
(3.33)
(3.34)
     
 

   

 
  ,  : 단면2차 모멘트  : 저널의 직경
  : 등가환봉의 직경   : 웹의 굽힘강성
   : 저널의 굽힘강성   : 핀의 비틀림강성
    : 웹의 비틀림강성
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3.4 ANSYS에 의한 베어링 반력 해석 검증
본 논문에서는 축계 정렬 해석을 위한 베어링 반력을 구하기 위해서 범용 
구조 유한요소해석 프로그램인 ANSYS(version 10.0)와 미국선급협회에서 제
작하여 사용하고 있는 프로그램인 Shaft Version 2.0(이하 ABS)과 Fortran 
code로 만들어진 전산프로그램 ALFINE의 해석 결과를 비교하였다. 
3.4.1 해석 대상 선박의 일반 사항
본 연구에서 해석 대상 선박의 일반 사항을 Table 3.1에 나타내었다. 이 선
박의 메인 엔진는 MAN B&W사의 6S90MC-C 엔진이며 76rpm에서 
40,000BHP의 출력을 갖고 있다. 프로펠러 직경은 9.9m이며 해석 대상의 축
계 길이는 25.259m인 대형 원유 운반선이다. 
Fig. 3.8은 해석 대상 선박의 축계 도면이다. 여기서 선미관 후부 베어링
(A/S Brg.), 선미관 전부 베어링(F/S Brg.), 중간축 베어링(I/S Brg.), 선미측 
최후부 메인 엔진 베어링을 1번(No.1 Brg.)으로 정한다. 그리고 그 다음 베어
링을 2번, 3번, 4번순으로 표기한다.  
2행정 기관을 메인 엔진으로 갖는 선박에서 축계 정렬 해석 시에 고려되는 
베어링의 수는 7개 정도이다. 그것은 선미관 전부 및 후부 베어링, 중간축 베
어링 메인 엔진 베어링 4개이다. 그러나 본 연구에서는 보다 높은 정확도를 
위하여 전체의 베어링에 대하여 베어링 반력을 해석하였다. 
Fig. 3.9는 대상 선박의 베어링 반력 해석을 위해 3차원으로 모델링한 축계
를 보여주고 있다. 이는 Fig. 3.8의 실제 도면을 기초로 하여 모델링 하였다. 
Fig. 3.10은 해석 대상 축계의 유한 요소 모델이며, 위에서부터 프로펠러축, 
중간축, 크랭크축을 나타내고 있다.  
베어링 반력 해석에서 축계가 해수와 접촉하는 부분의 밀도를 6825kg/m3, 
기름과 접촉하는 부분의 밀도는 6950kg/m3, 공기와 접촉하는 부분의 밀도는  
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7850kg/m3으로 하여 해석을 수행하였다. 
Vessel type 320,000 DWT VLCC
Diesel engine
6S90MC-C
MCR 40,000 BHP ⨯ 76 rpm
Journal diameter : 840 [mm] / 150 [mm]
Crankpin diameter : 840 [mm]
Propeller
4 blade fixed pitch
Diameter : 9,900 [mm]
Materials : Ni-Al-Bronze
Mass : 74,958 [kg]
Cap mass : 820 [kg]
Flywheel
Mass : 5,230 [kg]
Number of teeth : 80
Table 3.1 Specifications of the propulsion shaft
Fig. 3.8 Drawing of propulsion shaft system





Fig. 3.10 Finite element model(FEM) grids for bearing reaction analysis
3.4.2 반력 해석을 통한 검증
해석 대상 선박의 축계에 대한 베어링 반력 해석 결과를 Fig. 3.11에 보인
다. 이 그림에서 가로축은 각 베어링의 위치를, 세로축은 해석으로 구한 베어
링 반력 값[kN]을 의미한다. 그리고 베어링 반력은 전부 및 후부 선미관 베
어링, 중간축 베어링, 선미측으로부터 메인 엔진 베어링 등을 보이고 있다. 이 
결과는 정확한 해석결과를 얻기 위해 베어링 옵셋을 조정하기 전 상태의 축계 
베어링 반력 해석으로, 전부 선미관 베어링에 부하가 걸리지 않음을 알 수 있
다. 추후에 모든 베어링에 적절한 부하가 걸리도록 하기 위해서는 베어링의 
옵셋 조정이 필요하다. 
Fig. 3.12은 서로 다른 프로그램을 사용하여 해석한 베어링 반력 결과를 
나타내고 있다. 여기에서는 3가지 해석프로그램으로 베어링 반력을 구하였
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으며, ABS와 ALFINE 및 범용 유한요소해석 프로그램인 ANSYS이다. 이 
그림에서 가로축은 베어링의 위치를, 세로축은 베어링 반력 값[kN]을 나타
내었다. 
이 그림을 검토하여 보면 ABS와 ANSYS를 이용해 해석한 베어링 반력 
값은 전체적으로 비슷한 반력값을 받고 있으나 선미관 베어링에 대한 해석
은 ALFINE의 결과가 다른 해석 결과에 비해 No.7 메인 엔진 베어링의 반
력이 크고, 베어링의 반력의 변동이 작은 경향으로 나옴을 알 수 있다. 이를 
종합적으로 분석해 볼 때 전체적인 베어링 반력 해석 결과는 거의 유사해 
어느 방법을 적용하여도 실용상 문제가 없어 보이며 ANSYS를 축계 정렬 
해석에 이용함에 있어서도 문제가 없음을 알 수 있다.
Fig. 3.11 Analyzed bearing reaction forces of shafting system
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Fig. 3.12 Bearing reaction forces analyzed by various programs
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제 4 장 선체 변형 근사곡선에 대한 축계 베어링 
반력해석
이 장에서는 추진축계의 유연성 평가를 위해 측정된 데이터를 이용하여 선
체 변형을 근사하는 곡선을 구하는 방법을 소개한다. 그리고 축계 정렬 해석 
시에 선체 변형이 베어링 반력에 미치는 영향을 해석하여 선체 변형에 대한 
축계 정렬의 유연성을 알아본다. 
이 장에서 해석은 총 5척의 실선 추진축계를 대상으로 하였다. 여러 호선에 
대해 해석을 실시하는 이유는 각 선박마다 엔진 형식과 축계의 길이 등이 다
르므로, 이러한 차이로 인해 달라지는 결과를 검토하여 다양한 선박에 대해 
베어링 반력을 구하는 방법을 정립하고, 이를 동종 또는 유사 선박에 적용하
기 위함이다.
4.1 선체 변형 예측
엔진기술사에서는 냉태, 온태의 온도차에 의한 메인 엔진의 베드 등의 열팽
창(Fig. 4.1)을 축계 정렬과정에서 메인 엔진 베어링의 옵셋 값에 반영할 것
을 권장하고 있다. 일반적으로 엔진 사용 시 발생하는 열팽창에 의해 이중저 
및 메인 엔진은 Fig. 4.1과 같이 변형된다. 
일반적으로 흘수에 따라 선체의 변형상태가 달라지고, 기관실 이중저는 경
흘수에서 심흘수로 될 때에 위로 볼록한 변형을 일으키며, 또한 메인 엔진도 
열팽창 등의 영향으로 위로 볼록한 변형을 일으킨다고 평가되고 있다. 따라서 
선체 변형과 엔진의 변형은 각각  Fig. 4.2, Fig. 4.3과 같다고 가정할 수 있
다.
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Fig. 4.1 Expansion of an main engine deck
Fig. 4.2 Estimated deflection of an engine room
Fig. 4.3 Estimated deflection of a main engine
4.2 선체 변형 근사곡선
미국선급협회에서는 축계의 양단에서의 변형을 0 mm로 가정하여 측정된 값
을 역변환하여 선체 변형을 구하였다.[36] 그리고 일반적으로 선체 변형은 건
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선거 상태를 변형이 없는 상태로 가정하고, 유한요소해석을 이용하여 선체 변
형을 구하면 그림 Fig. 4.4, 4.5와 같은 형태로 변형하는 경향을 가지고 있다. 
그리고 기관실이 있는 Fig. 4.5의 A구역에서 메인 엔진을 기준으로 살펴보면 
프로펠러가 처진 외팔보의 형태와 유사하고 메인 엔진이 놓인 위치 B의 경우
는 기울기가 작다는 것을 알 수 있다. 따라서 축계 정렬 설계에 선체 변형을 
고려한 유연성 평가를 위해서는 실제 선체가 변형할 것이라 예상되는 Fig. 
4.8과 같이 메인 엔진의 선수-선미방향 양단에서의 변형을 0 mm로 가정하고 
근사곡선을 구하는 방법을 제시한다. 
Fig. 4.4 Hull deflections under ballast still water condition
Fig. 4.5 Hull deflections under laden still water condition
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미국선급협회에서 운항과 만재 상태에 따라 스트레인 게이지로 측정한 선체 
변형은 Fig. 4.6와 같다. Fig. 4.6는 축계 정렬 해석 절차에서 사용하는 기준
인 선미관 전, 후부 베어링 옵셋 값을 0 mm를 기준으로 가정하여 측정된 것
이다. 
측정된 선체 변형의 근사곡선을 구하는 과정은 다음과 같다. 먼저 측정된 
베어링 옵셋 변화량의 평균 기울기를 이용하여 선체 변형이 일어나기 시작하
는 진수상태를 선체 변형값의 기준으로 보정한 Fig. 4.7을 구한다. 이를 이용
하여 메인 엔진의 양단에서의 변형이 0 mm인 곡선이 되도록 좌표계 변환을 
이용하면 근사곡선 Fig. 4.8을 구한다. 좌표계 변환은 먼저 메인 엔진의 최전
방 선수측 메인 엔진 베어링 위치를 원점으로 정하고, 그 후 최후부 메인 엔
진 베어링 옵셋 위치가 0 mm가 되도록 회전을 시킨다. 그 결과 Fig. 4.8과 
같은 선체 변형 곡선을 얻을 수 있다. Fig. 4.8에서 A, B점이 0 mm가 되고 
C점(BHD)에 의해서 조절되는 곡선을 구한다. 이는 A, B 그리고 C점을 상수
로 가정하여 연립방정식의 해를 구하면 얻을 수 있다. A, B의 곡선 구간은 
엔진 기술사와 제조사에서 제시하는 열팽창량을 고려하여 보정한다. 따라서 
다소 강인하지만 기관실부분의 변형을 단순한 3차곡선으로 가정하고, 선체 변
형을 고려한 축계 정렬 해석을 하여 축계의 유연성을 평가한다. 
 Bulk Head(이하 BHD)부의 수직 높이에 변화를 주어 축계 정렬 해석이 끝
난 축계가 선체 변형에 어느 정도의 유연성을 가지고 있는지를 평가하였다. 
곡선은 BHD부에서 0.5 mm~1.5 mm까지 수직으로 내려가는 것으로 하여 구
하였다. 이때 곡선은 메인 엔진의 양단에서 변형을 0 mm로 가정하고, BHD에
서의 변형량을 0.5 mm에서 1.5 mm까지, 0.25 mm 간격의 다섯 가지 경우로 
하고 근사곡선을 구하였다.
 여러 가지 변화량을 고려하는 것은 선박의 설계 단계에서는 건조되는 선박이 
흘수차에 의한 선체 변형과 화물의 적재량과 운항조건에 따른 선체 변형을 예측
하기는 어렵기 때문에 어느 정도의 선체 변화량에 해석된 축계 정렬이 유연성 있
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게 추종하는지에 대한 평가를 하기 위함이다. 
Fig. 4.6 Measured bearing offset translation curves
Fig. 4.7 Averaged hull deflection curve
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Fig. 4.8 Recalculated averaged hull deflection approximate curve
4.3 선체 변형 근사곡선을 이용한 실선 축계의 유연성 해석
이 절에서는 축계 정렬 해석에서 선체 변형의 영향을 받는 베어링 반력을 
다양한 선종에 따라 검토한다. 해석 대상 선종은 Table 4.1과 같다. 이들은 
각각 엔진 형식과 프로펠러의 직경 및 축계 길이가 다른 총 5개 선박으로 이
들 축계에 대해 선체 변형에 따른 베어링 반력을 해석하고 분석한다.
Table 4.2는 MAN B&W사에서 제시한 엔진 종류에 따른 메인 엔진 베어링 
반력의 최대치와 최소치를 보인다. 최후부 메인 엔진 베어링의 경우 베어링 
반력의 최소치는 0 kN이며 나머지 베어링의 최소치는 대략적으로 최대치의 
5%임을 알 수 있다. Table 4.2의 메인 엔진 베어링 반력 허용값과 Table 
4.3의 선미 베어링과 중간축 베어링 허용 면압 값으로 실선의 베어링 반력이 
어느 정도의 선체 변형에 까지 유연성을 만족하는지를 평가할 수 있다.
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  Vessel Type
1  175,000 DWT Bulk Carrier
2  320,000 DWT Crude Oil carrier
3  159,000 DWT Crude Oil Carrier
4  46,000 DWT Product/Chemical Tanker
5  105,000 DWT Product Carrier











S90MC-C/ME-C 958 958 48
S70MC-C/ME-C 573 573 29
S70MC 559 559 28
S60MC-C/ME-C 420 420 21
Minimum reaction for aftmost engine bearing is zero.
Table 4.2 Acceptable bearing loads for various engine type of MAN B&W
Max. pressure (Mpa) Min. pressure (Mpa)
After stern tube bearing 0.8 0
Fore stern tube bearing 0.8 0
Intermediate shaft bearing 0.6 0
Table 4.3 Acceptable bearing pressures for stern tube bearings and 
intermediate shaft bearing
(1) 17만 5천톤급 살물선 축계의 유연성 해석
첫 번째 해석 대상 선박의 일반 사양은 Table 4.4와 같다. 이 선박의 메인 
엔진은 MAN B&W사의 6S70MC 엔진이며 81 rpm에서 20,400 BHP이다. 프
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로펠러 직경은 8.35m 이며, 축계 전체 길이는 28.206m인 살물선이다.
Fig. 4.9는 이 선박의 축계 해석에 사용된 축계이다. 대상 선박의 축계는 프
로펠러축, 중간축과 메인 엔진축으로 구성되어 있다. 프로펠러축은 선미관 후
부 및 전부 베어링으로 지지되며, 중간축은 하나의 중간축 베어링으로 지지되
어 있고, 메인 엔진 축은 8개의 메인베어링으로 지지된다. 본 논문에서는 선
수측 메인 엔진 베어링을 1번으로 하여, 다음은 2번~8번의 순서로 정하였다. 
Fig. 4.9에서 축계 상부에 표시된 화살표는 축계 정렬 해석 시에 입력되는 각 
외력의 위치를 나타내고 있다. 
첫 번째 해석 대상 선박은 축계 정렬 해석에서 메인 엔진 베어링 8개 전체
를 모델링하여 선체 변형 근사곡선을 BHD에서 수직방향으로 (-)0.5 mm에서 
0.25 mm씩 감소 시켜 (-)1.50 mm까지 총 다섯 경우로 베어링 반력값을 비
교한다. 
베어링 반력 해석에 사용된 베어링 옵셋 값은 축계 정렬 해석을 하여 실선
에 적용한 옵셋 값을 기준으로 하였다. 선체 변형을 고려하는 것은 축계 정렬 
과정에서 베어링 옵셋 조정을 끝난 후에 이루어져야 하며 선체 변형을 고려한 
해석 값을 이용하여 베어링 옵셋 값을 재조정하게 되는 과정 때문이다.
Fig. 4.10은 첫 번째 해석 대상 선박의 선체 변형 근사곡선을 보여주고 있
다. 근사방법은 4.2절에 소개된 절차를 거쳐서 만든 곡선에 BHD부분을 변화
시켜서 0.5~1.5 mm까지 5가지 선체 변형 근사곡선을 구하였다. 가로축은 
BHD를 기준으로 수직 변형량(mm)을 나타내고 가로축은 좌측부터 선미관 후
부 베어링(AftS/T), 선미관 전부 베어링(FwdS/T), 중간축 베어링(IntBRG)이
고 메인 엔진 베어링 8번, 7번순으로 나타내었다.
Table. 4.5는 17만 5천톱급 살물선의 선체 변형 근사곡선으로 구한 베어링 
지지점에서의 변화량을 좌표 변환하여 후부 선미관 베어링과 1번 메인 엔진 
베어링 사이의 선체 변형 근사값을 설계 베어링 옵셋에 합산하여 구한 것이
다.
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Fig. 4.11는 Table 4.5의 근사값을 이용하여 17만 5천톱급 살물선의 축계 
정렬 해석 시에 선체 변형에 따른 베어링 반력 해석 결과를 나타내고 있다. 
Fig. 4.11에서 가로축은 축계에서의 각 베어링의 위치를 나타내고, 가로축의 
좌측부터 선미관 후부 베어링(AftS/T), 선미관 전부 베어링(FwdS/T), 중간축 
베어링(IntBRG)이고 메인 엔진 베어링 8번, 7번순으로 나타내었다. 세로축은 
계산된 베어링 반력 값(kN)을 나타낸다. 
축계 정렬 해석으로 구해진 베어링 반력은 각각 다음과 같이 검토하였다. 
선미관 베어링과 중간축 베어링은 베어링 메이커에서 권고하는 허용치인 8
Mpa과 6 Mpa(6~12 Mpa이 일반적이나 해석의 안정성을 고려하여 최소치인 
6 Mpa을 기준으로 하였다.)를 기준으로 하였으며 메인 엔진 베어링은 Table 
4.2와 같이 엔진 메이커의 권고 허용치를 따랐다. 최근 축계 정렬의 잘못으로 
인해 주로 문제가 되는 부분은 선미측 메인 엔진 베어링과 최후부 메인 엔진 
베어링이다. 따라서 해석에 고려한 선체 변형이 선미측 메인 엔진 베어링과 
최후부 메인 엔진 베어링의 반력에 미치는 영향을 검토하였다.
Fig. 4.10은 17만 5천톤급 살물선의 선체 변형 근사곡선을 보여주고 있다. 
Fig. 4.11을 분석해 보면 이 선박의 축계는 해석에 고려한 선체 변형량에 따
라 베어링 반력에 차이가 있음을 알 수 있다. 선미관 전부 베어링과 1번 메인 
엔진 베어링의 반력값은 선체 변형이 커질수록 값이 작아지는 경향을 가지며, 
3번에서 5번까지의 메인 엔진 베어링은 그 크기 변화가 작아 축계 정렬 해석
에 영향을 주지 않았다. 2번과 7번 메인 엔진 베어링은 변화량에 비례하여 커
지는 경향을 보여주고 있지만 Table 4.2의 허용치 아래에 있다. 가장 문제가 
되는 것은 최후부 메인 엔진 베어링인 8번 메인 엔진 베어링으로 선체 변형
량이 1.25 mm부터 베어링 반력이 작용하지 않는다. 베어링에 반력이 작용하
지 않는다는 것은 인접하는 베어링으로 하중이 옮겨가게 되는 것을 의미한다. 
이로 인하여 베어링 반력이 작용하지 않은 베어링은 예기치 못한 이상마모가 
발생하며, 인접한 좌우의 베어링에 과도한 하중이 발생으로 파손이 야기될 수 
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있다. 따라서 10만 5천톤급 정유 운반선은 BHD기준으로 선체 변형량이 
(-)1.00 mm까지 축계 정렬 유연성을 가진다고 평가 할 수 있다.
 Vessel Type  175,000 DWT Bulk Carrier
 Main Engine  B&W 6S70MC, MCR 20,400 BHP at  81rpm
 Crankshaft Dia.(OD/ID)  784 [mm]/ 115 [mm]
 Intermediate Shaft Dia.  550 [mm]
 Propeller Shaft Dia.  650 [mm]
 Propeller  4 blade fixed pitch, Dia. 8350 [mm]





Hull deflection at BHD (mm)
0.5 0.75 1 1.25 1.5
Aft. S/T 0.000 -0.787 -1.180 -1.574 -1.967 -2.360 
Fwd. S/T 0.000 -0.552 -0.828 -1.104 -1.380 -1.656 
Int. Brg. -2.730 -2.803 -2.840 -2.876 -2.913 -2.949 
M/E Brg.8 -4.140 -4.140 -4.140 -4.140 -4.140 -4.140 
M/E Brg.7 -4.140 -4.107 -4.091 -4.074 -4.058 -4.042 
M/E Brg.6 -4.140 -4.085 -4.057 -4.030 -4.002 -3.975 
M/E Brg.5 -4.140 -4.074 -4.040 -4.007 -3.974 -3.941 
M/E Brg.4 -4.140 -4.073 -4.040 -4.007 -3.974 -3.940 
M/E Brg.3 -4.140 -4.085 -4.057 -4.029 -4.001 -3.974 
M/E Brg.2 -4.140 -4.107 -4.090 -4.073 -4.057 -4.040 
M/E Brg.1 -4.140 -4.140 -4.140 -4.140 -4.140 -4.140 
Table 4.5 Hull deflection approximate value
     
Fig. 4.9 Shafting system of 175,000 DWT bulk carrier
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Fig. 4.10 Hull deflection approximate curves
Fig. 4.11 Comparison of analyzed bearing reaction forces according 
to the hull deflection approximate curves
(2) 32만톤급 원유 운반선 축계의 유연성 해석
 
해석 대상 32만톤급 원유운반선의 일반 사양은 Table 4.6과 같다. 이 선박
의 메인 엔진은 MAN B&W사의 6S90MC-C 엔진이며 마력은 76 rpm에서 
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40,000 BHP이고, 프로펠러 직경은 9.9 m인 대형 원유 운반선이다. Fig. 4.12
는 이 선박의 축계 계산 과정에 사용된 축계를 나타내며, 총 길이는 32.173
m이다. Fig. 4.12에서 알 수 있듯이 프로펠러축은 2개의 선미관 베어링, 중간
축은 1개의 베어링, 메인 엔진 축은 8개의 베어링으로 지지되어 있다. 
Fig. 4.13은 32만톤급 원유 운반선의 선체 변형 근사곡선을 보여주고 있다. 
32만톤급 원유 운반선은 축계 정렬 해석에서 메인 엔진 베어링 8개 전체를 
모델링하여 선체 변형 근사곡선을 0.5 mm에서 0.25 mm씩 증가 시켜 1.50
mm까지 다섯 가지로 구한 베어링 반력값을 비교하였다. 적용된 설계 옵셋 값
은 조선소 설계 옵셋 값을 이용하였다.
Table 4.7은 32만톤급 원유운반선의 선체 변형 근사곡선을 통해 구한 베어
링의 옵셋을 좌표 변환하여 나온 후부 선미관 베어링과 1번 메인 엔진 베어
링 사이의 선체 변형 근사값을 설계 베어링 옵셋에 합산하여 구한 것이다.
Fig. 4.13은 Table 4.6의 근사값을 이용하여 해석한 결과이며 이를 분석해 
보면 이 선박의 축계는 선체 변형량에 따라 베어링 반력에 차이가 상당히 있
음을 알 수 있다. 선미관 후부 베어링과 7번 메인 엔진 베어링의 반력값은 선
체 변형이 커질수록 값이 작아지는 경향을 가지며, 6번에서 1번까지의 메인 
엔진 베어링은 그 크기 변화가 작아 축계 정렬 해석에 영향을 주지 않고 있
다. 8번 최후부 메인 엔진 베어링은 변화량에 비례하여 커지는 경향을 보여주
고 있지만 Table 4.2의 허용치 아래에 있다. 가장 문제가 되는 것은 중간축 
베어링으로 선체 변형량이 (-)1.25 mm부터 베어링 반력이 작용하지 않는다. 
베어링에 반력이 작용하지 않는다는 것은 인접하는 베어링으로 하중이 옮겨가 
베어링 반력이 작용하지 않은 베어링은 예기치 못한 이상마모가 발생할 수 있
으며, 인접한 좌우의 베어링에 과도한 하중이 미치게 된다. 따라서 32만톤급 
원유 운반선은 BHD기준으로 선체 변형이 (-)1.00 mm까지 축계 정렬 유연성
을 가진다고 평가할 수 있다.
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 Vessel Type  320,000 DWT Crude Oil carrier
 Main Engine  B&W 6S90MC-C, MCR 40,000BHP at 76rpm
 Crankshaft Dia.(OD/ID)  990 [mm]/ 495 [mm]
 Intermediate Shaft Dia.  725 [mm]
 Propeller Shaft Dia.  810 [mm]
 Propeller  4 blade fixed pitch, Dia. 9900 [mm]





Hull deflection at BHD (mm)
0.5 0.75 1 1.25 1.5
Aft. S/T 0.000 -0.972 -1.457 -1.943 -2.429 -2.915 
Fwd. S/T 0.000 -0.539 -0.808 -1.077 -1.347 -1.616 
Int. Brg. -3.280 -3.708 -3.922 -4.136 -4.350 -4.564 
M/E Brg.8 -4.910 -4.910 -4.910 -4.910 -4.910 -4.910 
M/E Brg.7 -4.910 -4.883 -4.870 -4.857 -4.843 -4.830 
M/E Brg.6 -4.910 -4.857 -4.831 -4.804 -4.778 -4.751 
M/E Brg.5 -4.910 -4.843 -4.810 -4.776 -4.743 -4.709 
M/E Brg.4 -4.910 -4.841 -4.807 -4.773 -4.739 -4.704 
M/E Brg.3 -4.910 -4.852 -4.823 -4.794 -4.765 -4.736 
M/E Brg.2 -4.910 -4.875 -4.857 -4.840 -4.822 -4.805 
M/E Brg.1 -4.910 -4.910 -4.910 -4.910 -4.910 -4.910 
Table 4.7 Hull deflection approximate value
     
Fig. 4.12 Shafting system of 320,000 DWT crude oil carrier
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Fig. 4.13 Hull deflection approximate curves
Fig. 4.14 Comparison of analyzed bearing reaction forces according 
to the hull deflection approximate curves
(3) 15만 9천톤급 원유 운반선 축계의 유연성 해석
15만 9천톤급 원유운반선의 일반사양은 Table 4.8과 같다. 이 선박의 메인 
엔진은 MAN B&W사의 6S70MC-C 엔진이며, 마력은 91 rpm에서 25,320
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BHP이다. 이 대상 선박은 프로펠러 직경이 8.2 m이고 축계 전체 길이가 
25.241 m인 원유 운반선이다. Fig. 4.15은 축계 정렬 해석에 사용된 선박의 
축계를 나타내고 있다. 본 선박의 축계는 선미관 베어링 2개, 중간축 베어링 
1개 그리고 8개의 메인 엔진 베어링으로 구성되어 있다.
Fig. 4.15은 15만 9천톤급 원유운반선의 선체 변형 근사곡선을 구한 결과
이다. Table 4.9은 15만 9천톤급 원유운반선의 선체 변형 근사곡선을 통해 
구한 베어링의 옵셋을 좌표 변환하여 선체 변형 근사값에 설계 베어링 옵셋을 
고려하여 구한 것이다. Fig. 4.17는 Table 4.9의 근사값을 이용하여 15만 9
천톤급 원유운반선의 선체 변형이 베어링 반력에 미치는 영향을 해석한 결과
를 나타내고 있다. Fig. 4.17를 분석해 보면 이 선박의 축계는 해석을 고려한 
선체 변형량에 따라 베어링 반력에 차이가 있음을 알 수 있다. 선미관 후부 
베어링과 1번, 6번 그리고 7번 메인 엔진 베어링의 반력값은 선체 변형이 커
질수록 값이 작아지는 경향이 있다. 5번에서 3번까지의 메인 엔진 베어링은 
그 크기 변화가 작아 축계 정렬 해석에 영향을 주지 않는다. 8번과 2번 메인 
엔진 베어링은 변화량에 비례하여 커지는 경향이 있지만 Table 4.2의 허용치 
아래에 있다. 가장 문제가 되는 것은 중간축 베어링으로 선체 변형량이 
(-)0.75 mm부터 베어링 반력이 작용하지 않는다. 따라서 32만톤급 원유 운반
선은 BHD기준으로 선체 변형이 (-)0.50 mm까지 축계 정렬 유연성을 가진다
고 평가할 수 있다.
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 Vessel Type  159,000 DWT Crude Oil Carrier
 Main Engine  B&W 6S70MC-C, MCR 25,320BHP at 91rpm
 Crankshaft Dia.(OD/ID)  840 [mm]/ 150 [mm]
 Intermediate Shaft Dia.  590 [mm]
 Propeller Shaft Dia.  655 [mm]
 Propeller  4 blade fixed pitch, Dia. 8200 [mm]





Hull deflection at BHD (mm)
0.5 0.75 1 1.25 1.5
Aft. S/T 0.000 -0.778 -1.167 -1.555 -1.944 -2.333 
Fwd. S/T 0.000 -0.510 -0.765 -1.020 -1.275 -1.530 
Int. Brg. -2.300 -2.600 -2.749 -2.899 -3.049 -3.199 
M/E Brg.8 -2.710 -2.710 -2.710 -2.710 -2.710 -2.710 
M/E Brg.7 -2.710 -2.662 -2.638 -2.615 -2.591 -2.567 
M/E Brg.6 -2.710 -2.621 -2.576 -2.532 -2.487 -2.443 
M/E Brg.5 -2.710 -2.599 -2.544 -2.489 -2.433 -2.378 
M/E Brg.4 -2.710 -2.597 -2.541 -2.485 -2.429 -2.372 
M/E Brg.3 -2.710 -2.615 -2.568 -2.520 -2.473 -2.426 
M/E Brg.2 -2.710 -2.653 -2.624 -2.596 -2.567 -2.538 
M/E Brg.1 -2.710 -2.710 -2.710 -2.710 -2.710 -2.710 
Table 4.9 Hull deflection approximate value
      
Fig. 4.15 Shafting system of 159,000 DWT crude oil carrier
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Fig. 4.16 Hull deflection approximate curves
Fig. 4.17 Comparison of analyzed bearing reaction forces according 
to the hull deflection approximate curves
(4) 4만 6천톤급 석유/화학 운반선 축계의 유연성 해석
4만 6천톤급 석유/화학 운반선의 일반사양은 Table 4.10과 같다. 이 선박
의 메인 엔진은 MAN B&W사의 6S90MC-C 엔진이며 마력은 76 rpm에서 
40,000 BHP이고, 프로펠러 직경은 9.9 m인 4만 6천톤급 석유/화학 운반선이
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다. Fig. 4.18은 이 선박의 축계 계산 과정에 사용된 축계를 나타내며, 총 길
이는 32.173 m이다. Fig. 4.18에서 알 수 있듯이 프로펠러축은 2개의 베어링, 
중간축은 1개의 베어링, 메인 엔진 축은 8개의 베어링으로 지지되어 있다. 
Fig. 4.19은 4만 6천톤급 석유/화학 운반선의 선체 변형 근사곡선을 보여주
고 있다. Table 4.11은 4만 6천톤급 석유/화학 운반선의 선체 변형 근사곡선
을 통해 구한 베어링의 옵셋을 좌표 변환하여 나온 선체 변형 근사값에 설계 
베어링 옵셋을 고려하여 구한 것이다.
Fig. 4.20은 Table 4.11의 근사값을 이용하여 4만 6천톤급 석유/화학 운반
선의 축계 정렬 해석 시에 선체 변형에 따른 베어링 반력의 해석 결과이다. 
Fig. 4.20을 분석해 보면 이 선박의 축계는 선체 변형량에 따라 베어링 반력
에 차이가 있음을 알 수 있다. 선미관 전부 베어링과 1번, 6번 메인 엔진 베
어링의 반력값은 선체 변형이 커질수록 값이 작아지는 경향이 있다. 6번에서 
3번까지의 메인 엔진 베어링은 그 크기 변화가 작아 축계 정렬 해석에 영향
을 주지 않는다. 2번과 7번 메인 엔진 베어링은 변화량에 비례하여 커지는 경
향을 보여주고 있으나 Table 4.2의 허용치 아래에 있다. 가장 문제가 되는 것
은 8번 최후부 메인 엔진 베어링으로 선체 변형량이 (-)1.25 mm부터 베어링 
반력이 작용하지 않는다. 따라서 4만 6천톤급 석유/화학 운반선은 BHD기준
으로 선체 변형이 (-)1.00 mm까지 축계 정렬 유연성을 가진다고 할 수 있다.
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 Vessel Type  46,000 DWT Product/Chemical Tanker
 Main Engine  B&W 6S50MC, MCR 11,500 BHP at 127rpm
 Crankshaft Dia.(OD/ID)  560 [mm]/ 80 [mm]
 Intermediate Shaft Dia.  410 [mm]
 Propeller Shaft Dia.  470 [mm]
 Propeller  4 blade fixed pitch, Dia. 5800 [mm]





Hull deflection at BHD (mm)
0.5 0.75 1 1.25 1.5
Aft. S/T 0.000 -0.682 -1.022 -1.363 -1.704 -2.045 
Fwd. S/T 0.000 -0.524 -0.786 -1.048 -1.311 -1.573 
Int. Brg. -2.020 -2.215 -2.312 -2.410 -2.507 -2.604 
M/E Brg.8 -3.500 -3.500 -3.500 -3.500 -3.500 -3.500 
M/E Brg.7 -3.500 -3.482 -3.473 -3.464 -3.455 -3.446 
M/E Brg.6 -3.500 -3.468 -3.451 -3.435 -3.419 -3.403 
M/E Brg.5 -3.500 -3.460 -3.440 -3.420 -3.400 -3.380 
M/E Brg.4 -3.500 -3.460 -3.439 -3.419 -3.399 -3.379 
M/E Brg.3 -3.500 -3.466 -3.449 -3.432 -3.415 -3.398 
M/E Brg.2 -3.500 -3.480 -3.469 -3.459 -3.449 -3.439 
M/E Brg.1 -3.500 -3.500 -3.500 -3.500 -3.500 -3.500 
Table 4.11 Hull deflection approximate value
        
 Fig. 4.18 Shafting system of 46,000 DWT product/chemical tanker
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Fig. 4.19 Hull deflection approximate curves
Fig. 4.20 Comparison of analyzed bearing reaction forces according 
to the hull deflection approximate curves
(5) 10만 5천톤급 정유 운반선 축계의 유연성 해석
10만 5천톤급 정유 운반선의 일반사양은 Table 4.12와 같다.  이 선박의 
메인 엔진은 MAN B&W사의 7S60MC-C 엔진이며 105 rpm에서 21,490
BHP이다. 프로펠러 직경은 7.45 m 이고, 축계 전체 길이는 25.905 m이다.  
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Fig. 4.21은 이 선박의 축계 정렬 해석에 사용된 축계를 나타내고 있다. 이 
축계는 선미관 베어링 2개, 중간축 베어링 1개, 메인 엔진 베어링 9개로 구성
되어 있다. 
Fig. 4.22은 10만 5천톤급 정유 운반선의 선체 변형 근사곡선을 보여주고 
있다. Table 4.13는 10만 5천톤급 정유 운반선의 선체 변형 근사곡선을 통해 
구한 베어링의 옵셋을 좌표 변환하여 나온 선체 변형 근사값에 설계 베어링 
옵셋을 고려하여 구한 것이다.
Fig. 4.23은 Table 4.12의 근사값을 이용하여 10만 5천톤급 정유 운반선의 
축계 정렬 해석 시에 선체 변형에 따른 베어링 반력 해석 결과를 나타내고 있
다. Fig. 4.23를 분석해 보면 이 선박의 축계는 선체 변형량에 따라 베어링 
반력에 차이가 있음을 알 수 있다. 그러나 베어링 반력의 차이는 Table 4.2의 
허용치 모두 만족하고 있다. 
10만 5천톤급 정유 운반선의 축계 정렬 유연성의 한계점을 검토하기 위하
여 선체 변형 근사곡선을 다시 (-)0.5 mm에서 0.25 mm씩 감소 시켜(-)2.50
mm까지 아홉 가지 경우로 해석하였다. Fig. 4.24는 10만 5천톤급 정유 운반
선의 선체 변형 근사곡선을 (-)2.50 mm까지 고려한 것을 보여주고 있다. 
Fig. 4.25는 Table 4.13의 근사값을 이용하여 10만 5천톤급 정유 운반선의 
축계 정렬 해석 시에 선체 변형에 따른 베어링 반력 해석 결과를 나타내고 있
다.
이 결과를 검토해 보면 가장 문제가 되는 것은 전부 선미관 베어링으로 선
체 변형이 (-)2.00 mm까지 영향을 미치지 않지만 (-)2.25 mm부터 베어링 반
력이 작용하지 않는다. 따라서 10만 5천톤급 정유 운반선은 BHD기준으로 선
체 변형이 (-)2.00 mm까지 축계 정렬 유연성을 가진다고 평가할 수 있다.
10만 5천톤급 정유 운반선의 축계 정렬의 설계는 다른 선박과는 하나의 차
이점이 있다. 선미관 후부 베어링의 옵셋 값이 일반적으로 0 mm의 옵셋 값을 
가지고 있지만 본선의 경우는 선미관 후부 베어링에서 (-)옵셋 값을 가지고 
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있다. 선미관 후부 베어링에서의 옵셋 조정에 의해서 축계 정렬의 유연성이 
증가하였다고 생각된다.
 Vessel Type  105,000 DWT Product Carrier
 Main Engine  B&W 7S60MC-C, MCR 21,490BHP at 105rpm
 Crankshaft Dia.(OD/ID)  720 [mm]/ 115 [mm]
 Intermediate Shaft Dia.  510 [mm]
 Propeller Shaft Dia.  760 [mm]
 Propeller  4 blade fixed pitch, Dia. 7450 [mm]





Hull deflection at BHD (mm)
0.5 0.75 1 1.25 1.5
Aft. S/T -0.145 -0.767 -1.078 -1.390 -1.701 -2.012 
Fwd. S/T 0.000 -0.513 -0.770 -1.027 -1.283 -1.540 
Int. Brg. -1.000 -1.203 -1.305 -1.406 -1.508 -1.609 
M/E Brg.9 -1.650 -1.650 -1.650 -1.650 -1.650 -1.650 
M/E Brg.8 -1.650 -1.610 -1.635 -1.630 -1.624 -1.619 
M/E Brg.7 -1.650 -1.578 -1.622 -1.613 -1.603 -1.594 
M/E Brg.6 -1.650 -1.558 -1.614 -1.603 -1.591 -1.579 
M/E Brg.5 -1.650 -1.551 -1.612 -1.599 -1.586 -1.573 
M/E Brg.4 -1.650 -1.557 -1.614 -1.602 -1.590 -1.578 
M/E Brg.3 -1.650 -1.575 -1.621 -1.611 -1.602 -1.592 
M/E Brg.2 -1.650 -1.606 -1.633 -1.627 -1.622 -1.616 
M/E Brg.1 -1.650 -1.650 -1.650 -1.650 -1.650 -1.650 
Table 4.13 Hull deflection approximate data
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Fig. 4.21 Shafting system of 105,000 DWT product carrier
Fig. 4.22 Hull deflection approximate curves
Fig. 4.23 Comparison of analyzed bearing reaction forces 
according to the hull deflection approximate curves
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Bearing
Hull deflection at BHD (mm)
0.5 0.75 1 1.25 1.5 1.75 2 2.25 2.5
Aft. S/T -0.767 -1.078 -1.390 -1.701 -2.012 -2.323 -2.634 -2.945 -3.256 
Fwd. S/T -0.513 -0.770 -1.027 -1.283 -1.540 -1.796 -2.053 -2.310 -2.566 
Int. Brg -1.203 -1.305 -1.406 -1.508 -1.609 -1.711 -1.812 -1.914 -2.016 
M/E Brg.9 -1.650 -1.650 -1.650 -1.650 -1.650 -1.650 -1.650 -1.650 -1.650 
M/E Brg.8 -1.610 -1.635 -1.630 -1.624 -1.619 -1.614 -1.609 -1.604 -1.599 
M/E Brg.7 -1.578 -1.622 -1.613 -1.603 -1.594 -1.585 -1.576 -1.566 -1.557 
M/E Brg.6 -1.558 -1.614 -1.603 -1.591 -1.579 -1.567 -1.555 -1.543 -1.531 
M/E Brg.5 -1.551 -1.612 -1.599 -1.586 -1.573 -1.561 -1.548 -1.535 -1.522 
M/E Brg.4 -1.557 -1.614 -1.602 -1.590 -1.578 -1.566 -1.554 -1.542 -1.530 
M/E Brg.3 -1.575 -1.621 -1.611 -1.602 -1.592 -1.582 -1.573 -1.563 -1.553 
M/E Brg.2 -1.606 -1.633 -1.627 -1.622 -1.616 -1.610 -1.605 -1.599 -1.593 
M/E Brg.1 -1.650 -1.650 -1.650 -1.650 -1.650 -1.650 -1.650 -1.650 -1.650 
Table 4.14 Hull deflection approximate data
Fig. 4.24 Hull deflection approximate curves
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Fig. 4.25 Comparison of analyzed bearing reaction forces according 
to the hull deflection approximate curves
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제 5 장  결   론
일반적으로 추진축계 정렬은 후부 선미관 베어링의 선미쪽 끝부분에 작용하
는 하중을 완화하는데 목적을 두고 설계하고 있다. 그런데 최근에 선박이 대
형화되고, 엔진출력이 증가함에 따라 추진축계 베어링의 손상이 증가는 경향
이 있다. 최근에 건조되는 선박을 보면 메인 엔진을 포함한 기관실 이중저는 
선체 최적화에 의해 두께가 얇아져 변형이 쉬운 반면, 추진축계는 엔진의 고
출력화로 인한 축경의 증가로 변형하기가 어렵기 때문에 추진축은 선체의 변
형을 추종하기 곤란하게 되어 중간축 베어링, 선미관 베어링 및 메인 엔진 베
어링의 손상이 증가하고 있다.
추진축계의 정렬 해석에 선체 변형을 고려하는 방법으로는 크게 유한요소해
석과 같은 해석적인 방법과 측정 결과를 역분석하여 평가하는 방법이 있다. 
그러나 이들 방법은 베어링 반력 평가에 많은 시간과 비용을 필요로 하고 여
러 가지 운항 적재조건 및 해상 상태에 따라 선체 변형 형태가 달라질 수 있
으므로 적용하기에는 한계가 있다.
본 연구에서는 축계 정렬 해석 시에 선체 변형에 따른 축계 정렬의 유연성
을 평가하는 방법을 제시하였다. 또한 이 결과를 실제 축계에 적용하여 
ANSYS로 해석하고 선체 변형이 축계의 베어링 반력에 어떻게 영향을 주고 
있으며 실제의 실선 축계가 어느 정도의 선체 변형까지 추종 가능한지를 평가
하였다. 이 결과를 요약하여 정리하면 다음과 같다.
1) 선체 변형 경향을 나타내는 근사곡선을 구하는 방법 등을 제시하였으며 
이를 축계 정렬 해석에 적용하여 선체 변형이 베어링 반력에 어떻게 영향을 
미치는지 확인하였다.
2) 본 연구에서 검토한 실선 축계의 정렬 해석에서 중간축 베어링과 최후부 
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메인 엔진 베어링이 선체 변형에 가장 민감하게 반응하고 있음을 알 수 있었
다.
3) 최후부 메인 엔진 베어링은 선체 변형이 증가함에 따라 베어링 반력도 
증가하는 경향을 보이고 있으므로 최후부 메인 엔진 베어링의 반력을 최소화
하도록 축계 정렬을 행하는 것이 유리함을 확인하였다.
4) 일반적인 축계 정렬에서는 선미관 베어링 옵셋의 기준을 영점으로 하고 
있다. 하지만 10만 5천톤급 정유 운반선과 같이 선미관 후부 베어링 옵셋을 
기준으로부터 선저방향으로 처지는 값을 가지는 경우에 축계 정렬에서 높은 
유연성을 가짐을 확인하였다.
본 연구에서는 선박 설계 단계에서 고려할 수 있는 축계 정렬 유연성 평가 
방법을 제시하였다. 그리고 이 연구 성과를 신조선 건조 시 설계된 축계에 적
용하면 선체 변형에 추진축계가 어떻게 추종하는지를 평가할 수 있을 것으로 
판단되며 또한 추진축계의 유연성을 높이기 위한 최적의 방안을 마련할 수 있
을 것으로 생각된다.
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